潤滑油の枯渇度に着目した転がり-滑りしゅう動部の寿命予測 by 小野 瞭
  
平成 30年度(2018年度) 学位論文(修士) 
 
 
 
 
 
 
潤滑油の枯渇度に着目した 
転がり-滑りしゅう動部の寿命予測 
 
 
 
 
 
 
平成 31年(2019年)1月 25日 
 
首都大学東京大学院 
システムデザイン研究科 システムデザイン専攻 
航空宇宙システム工学域 博士前期課程 
 
17891509 小野 瞭 
 
指導教員 小原 新吾 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
目次 
1．序章 ..............................................................................................................................1 
1.1. はじめに ...................................................................................................................1 
1.1.1. トライボロジーとは ...........................................................................................1 
1.1.2. 宇宙トライボロジーの重要性 .............................................................................2 
1.1.3. 宇宙機器の信頼性評価に関する課題 ..................................................................3 
1.2. 宇宙用軸受の特徴 ....................................................................................................5 
1.2.1. 軸受の種類 .........................................................................................................5 
1.2.2. 宇宙用軸受の潤滑法 ...........................................................................................7 
1.3. トライボロジーの基礎 .............................................................................................9 
1.3.1. ヘルツ接触 .........................................................................................................9 
1.3.2. 摩耗形態 ........................................................................................................... 11 
1.3.3. 滑り率 .............................................................................................................. 15 
1.3.4. 油潤滑 .............................................................................................................. 16 
1.3.5. 枯渇潤滑 ........................................................................................................... 21 
1.3.6. 主な宇宙用潤滑油............................................................................................. 24 
1.4. 油潤滑の寿命予測に関する既存の研究 ................................................................. 25 
1.4.1. 真空環境下での寿命原因 .................................................................................. 25 
1.4.2. Spiral Orbit Tribometer ................................................................................... 27 
1.4.3. 潤滑寿命を引き起こすパラメータ ................................................................... 28 
1.4.4. 先行研究 ........................................................................................................... 30 
1.5. 研究目的 ................................................................................................................. 32 
2．試験方法 ................................................................................................................. 33 
2.1．微量油における粘度の定量測定手法 ................................................................ 33 
2.2．純滑り試験 ............................................................................................................. 35 
2.3．転がり-滑り試験 ....................................................................................................... 37 
2.4．SD値の算出方法 ...................................................................................................... 39 
2.5．摩耗量の測定方法..................................................................................................... 41 
3．試験結果 ................................................................................................................. 43 
3.1．純滑り試験結果 ........................................................................................................ 43 
3.1.1．摩擦係数の変化 ................................................................................................... 43 
3.1.2．メニスカス形状の変化 ......................................................................................... 46 
3.1.3．粘度の変化 .......................................................................................................... 48 
3.1.4．平均油膜厚さの変化 ............................................................................................ 49 
3.1.5．SD 値の変化 ........................................................................................................ 50 
3.1.6．摩耗量の測定 ....................................................................................................... 51 
  
3.2．転がり-滑り試験結果 ............................................................................................... 52 
3.2.1．トラクション係数の変化 ..................................................................................... 52 
3.2.2．メニスカス形状の変化 ......................................................................................... 53 
3.2.3．粘度の変化 .......................................................................................................... 54 
3.2.4．平均油膜厚さの変化 ............................................................................................ 55 
3.2.5．SD 値の変化 ........................................................................................................ 56 
4．考察 ............................................................................................................................ 57 
4.1．寿命末期のしゅう動状態の考察 .............................................................................. 57 
4.1.1．メニスカス形状と寿命メカニズム ....................................................................... 57 
4.1.2．SD 値と寿命予測 ................................................................................................. 59 
4.2．粘度上昇原因 ............................................................................................................ 60 
4.2.1．摩耗量の経時変化の測定 ..................................................................................... 60 
4.2.2．摩耗量と粘度の関係 ............................................................................................ 62 
4.3．滑り率と寿命到達時の SD 値 ..................................................................................... 65 
4.4．SD 値を用いた寿命予測手法 ...................................................................................... 68 
5，結論 ............................................................................................................................ 69 
付録．トラクションカーブ計測による高滑り率での摩擦状態の検討 ............................... 70 
A.1．トラクションカーブ計測 ........................................................................................... 70 
A.2．発熱の影響 ................................................................................................................ 72 
参考文献 ............................................................................................................................ 74 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
1 
 
1．序章 
 
1.1.  はじめに 
 
1.1.1. トライボロジーとは 
トライボロジーとは「相対運動しながら互いに影響を及ぼしあう二つの表面の間におこ
るすべての現象を対象とする科学と技術」と定義されており，産業の発展に不可欠な学問で
ある． 
その語源はギリシャ語で「擦る」を意味する“tribos”と学問を意味する“-logy”を組み合わ
せた造語である．トライボロジーという言葉自体が生まれたのは 1966 年と比較的最近であ
るが，その歴史は古く，紀元前 1880 年頃に描かれたエジプト人の巨像運搬の壁画では，巨
像の下に丸太やそりを敷き，潤滑剤として地面との間に水を撒くことで摩擦抵抗・摩耗を抑
えようとしていたことがみてとれる(Fig.1.1)．これら先人の知恵は現代科学技術においても
進化しながら受け継がれている．特に軸受や歯車といった機械要素はトライボロジー技術
が多く組み込まれているため，技術の進歩と共に長寿命化や性能向上が図られている． 
近年ではその重要性が広く認知されるようになり，摩擦によるエネルギーロスや摩耗に
よるマテリアルロスを抑制することで社会的経済効果や環境問題への貢献を目指した研究
が広く行われている[1][2]． 
 
 
 
Fig.1.1 エジプト人の巨像運搬の壁画[1] 
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1.1.2. 宇宙トライボロジーの重要性 
近年の宇宙開発の分野において，地球観測や天体観測などのミッションは長期化する傾
向にあるため，宇宙機の長寿命化に対する要求は高まっている．宇宙機を構成している機
器のうち，駆動機構での不具合はミッションの成否を大きく左右し，不具合の頻度も多い
ことから，長寿命化という面では駆動機構が特に重要視される．駆動機構には軸受や歯車
といった機械要素が必要不可欠であり，長寿命化にはこれらの各しゅう動部で最適な潤滑
状態を維持する必要がある． 
 
 
 
しかし，宇宙機器はFig.1.3に示すように高真空，無重力，200℃以上の温度差，放射
線，打ち上げ時の振動など過酷な特殊環境に曝され，打ち上げ後はメンテナンスフリーで
作動するので，しゅう動部で最適な潤滑を維持することには困難が伴う．故に，宇宙機器
の長寿命化にはトライボロジー技術の発展が不可欠である[3][4]． 
 
 
Fig.1.2 宇宙機器のトライボロジー利用箇所[3] 
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1.1.3. 宇宙機器の信頼性評価に関する課題 
宇宙機器は打ち上げ後にはメンテナンスフリーで作動するため，打ち上げ前の地上試験
によりその信頼性を評価する．しかし，今後の宇宙機に要求される寿命が，例えば静止衛
星軌道上において 20 年以上であることを考慮すると，開発期間やコストの面で実時間の
地上試験は困難となる．そこで，実時間より短期間で宇宙機器の寿命を評価する必要があ
る．駆動機構に搭載される油潤滑の宇宙用軸受も同様に加速寿命試験や寿命予測から寿命
の短期評価を求められるが，現状では定量的な手法が確立されていない．その要因の一つ
として，宇宙用軸受内部の摩擦トルクの変化を予測できないことが挙げられる．Fig.1.4 は
実際に宇宙環境下で運用していた軸受のトルクの時間推移である[5]．宇宙用軸受は摩擦ト
ルクが寿命値を超えることで寿命と判断される．Fig.1.4 から，運用初期では低トルクで安
定しているが，運用末期にはトルクが急上昇を起こし，一気に寿命に至っていることがわ
かる．このように真空環境下の潤滑では，予測トルク値が時間に対して急激な変化を起こ
す場合が多いため，トルク値から直接寿命時期を予測することが困難である． 
Fig.1.3 宇宙機器が曝される環境[4] 
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そこで，宇宙用軸受の寿命の短期評価には真空環境下における軸受内部での寿命メカニ
ズムを十分に解明し，寿命時期に対して軸受内部で時間的に徐々に変化するパラメータを
選定する必要がある． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.1.4 マイクロ放射計駆動機構 AMSR-E のトルク上昇[5] 
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1.2.  宇宙用軸受の特徴 
1.2.1. 軸受の種類 
軸受は主に転がり軸受と滑り軸受に分類される(Fig.1.5)． 
転がり軸受は低摩擦，低摩耗であるが，衝撃や荷重に弱いという特徴を持つ．対して滑
り軸受は高摩擦，高摩耗であるが衝撃や荷重に強いという特徴を持つ． 
宇宙機器では電力消費量が厳しく制限されていることから，使用回数の多い箇所や使用
時間の長い箇所にはモータの消費電力を抑えるために低摩擦な転がり軸受が採用される．
対して，滑り軸受は焼き付きを起こしやすく，温度変化への耐性が低いことから使用回数
が少なく短時間の使用が求められる箇所に採用される． 
転がり軸受のうち，球の転がりによって摩擦を抑えているものを玉軸受，円筒ころの転
がりによって摩擦を抑えているものをころ軸受と呼ぶ．一般的に玉軸受は摩擦が小さく高
速回転に適しており，ころ軸受は耐荷重性が高いことで知られる[6] ． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.1.5 主な軸受の種類[6] 
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近年，信頼性評価で問題になっている姿勢制御系の駆動機構では，5000rpm 以上の高速
回転，長期間使用，低摩擦，低擾乱が求められるため，特に深溝玉軸受やアンギュラ玉軸
受が多く採用されている． 
玉軸受の構造を Fig.1.6 に示す．玉軸受は鋼球，内外輪，保持器から構成されており，
軸受内部のしゅう動面に潤滑剤を塗布することで低摩擦・低摩耗を実現する(Fig.1.7)． 
 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.1.6 玉軸受の構造 
Fig.1.7 玉軸受のしゅう動面 
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1.2.2. 宇宙用軸受の潤滑法 
宇宙用潤滑剤は，油やグリースを用いた液体潤滑と固体潤滑剤に大別される(Fig.1.8)． 
 
 
それぞれの潤滑剤は Table.1.1 に示すような長所・短所を持つ．リアクションホイール
やジャイロといった姿勢制御装置では高速回転での運用や低擾乱が求められるため、主に
液体潤滑剤が採用される．太陽電池パドルやアンテナのヒンジのような高温から低温まで
の広い温度範囲で運用されるものや使用回数が少ない駆動機構では固体潤滑剤が採用され
る．宇宙機器の主な潤滑箇所とその潤滑法を Table.1.2 に示す． 
 
Fig.1.8 潤滑剤の種類[4] 
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Table.1.1 潤滑剤の特徴
[4] 
Table.1.2 主な衛生機器の作動条件と潤滑法
[7] 
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1.3.  トライボロジーの基礎 
本項では本研究を論じる上で押さえておくべき事柄についてまとめた． 
 
1.3.1. ヘルツ接触 
トライボロジーでは2表面間の接触面形状を把握することが重要であり，それには物体
の幾何学的形状を考慮する必要がある．幾何学的形状による分類では，面接触，線接触，
点接触に分類される(Fig.1.9)． 
 
 
 
(a) 面接触とは平面同士の接触において形成される接触面形状である． 
(b) 線接触とは円筒の側面同士，もしくは円筒側面-平面間での接触面形状であり，ころ軸
受の接触面がこれに該当する． 
(c) 点接触とは，球-平面間の接触面形状であり，玉軸受の球-レース間の接触，球同士の
接触面形状として扱われる． 
 
実際の2表面間の接触の場合，表面粗さに応じて接触面内に隙間が生じる(Fig.1.10)．
Fig.1.9のように表面粗さの影響を考慮せずに完全に面全体で隙間なく接触すると仮定した
ときの面積を見かけの接触面積と呼ぶ．対して，Fig.1.10に示すように表面粗さを考慮し
た際，実際に接触している面積を真実接触面積と呼ぶ． 
 
 
Fig.1.9 接触面形状の分類 
Fig.1.10 真実接触面積[2] 
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実際の接触では，線接触や点接触の場合，接触部に面圧がかかることで材料が弾性変形
や塑性変形を起こし，平面での接触となる．線接触や点接触のような面圧が集中する接触
をヘルツ接触と呼ぶ．また，ヘルツ接触している面をヘルツ面と呼び，その接触面積，面
圧分布，最大面圧については理論式が存在する． 
宇宙機で多く用いられる玉軸受の接触面形状である点接触を例にとると，その圧力分布
は点対称，接触面形状は円形となり，接触中心部で最大面圧となる(Fig.1.11)． 
 
 
理論式から圧力分布P，最大面圧Pmax，平均面圧Pave，ヘルツ円半径aは以下の式で表され
る．Wは接触面にかかる荷重，Rは等価曲率半径であり，R=1/R1+1/R2 (R1,R2 は各面の曲
率半径)で定義される．Eは等価縦弾性係数であり，各物体のヤング率E1,E2とポアソン比
ν1,ν2を用いて 
2
𝐸
=
1−𝜈1
2
𝐸1
+
1−𝜈2
2
𝐸2
    (1-1) 
で定義される． 
圧力分布  𝑃 = 𝑃𝑚𝑎𝑥√1− (
𝑟
𝑎
)2  (1-2)  
最大接触圧力  𝑃𝑚𝑎𝑥 =
3𝑊
2𝜋𝑎2
      (1-3) 
平均接触圧力  𝑃𝑎𝑣𝑒 =
𝑊
𝜋𝑎2
        (1-4) 
ヘルツ半径  𝑎 = √
3𝑊𝑅
2𝐸
3
         (1-5) 
Fig.1.11 ヘルツ接触面[2] 
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1.3.2. 摩耗形態 
2表面間を接触したまま相対運動させると表面突起の変形や破壊が生じる．この現象が
摩耗である．機械要素では摩耗が生じるとトルク増加や異音，焼き付きといった故障に発
展するため，摩耗を抑制する処置が必要となる．主な対策としては最適な潤滑剤選定，コ
ーティング，表面テクスチャなどが挙げられるが，対策を間違えると逆に摩耗の進行を促
進してしまう．したがって，摩耗状態の評価は適切に行う必要がある[8][9]． 
摩耗を評価するパラメータには一般的に以下のものがある． 
 
➢ 摩耗量(Wear amount) 
摩擦後の材料の重量減もしくは体積減のこと．減量を正として表記される．一般的に
単位はmg，もしくはmm3である． 
 
➢ 摩耗率(Wear rate) 
単位摩擦距離あたりの摩耗量のことであり，摩耗速度とも呼ばれる．一般的に単位は
mg/mm，もしくはmm2である． 
 
➢ 比摩耗量(Specific wear rate) 
単位荷重あたりの摩耗率のことであり，荷重や摩擦距離といった摩擦条件が異なる場
合の摩耗量を比較することができるため，摩耗評価のパラメータとして汎用性が高
い．一般的に単位はmm2/Nである． 
 
摩耗は，摩擦条件，材料，雰囲気などにより様々な形態をとり，主にFig.1.12のように
分類される． 
 
 
Fig.1.12 摩耗形態[9] 
12 
 
① 凝着摩耗(Adhesive wear) 
凝着摩耗とは「表面の突起同士がくっ付いた後，引きちぎられる摩耗形態のこと」
である．Fig.1.13に凝着摩耗の機構モデルを示す．接触面内では表面突起が荷重により
塑性変形を起こす．この塑性変形部をジャンクションと呼ぶ．ジャンクションでは摩
耗の元となる素粒子が相手材に付着し，千切りとられる．この素粒子が集合，合体を
繰り返すことで成長し，摩擦界面から排出されることで摩耗粒子が生じる．摩擦界面
から排出されずに摩耗が進行した際，大きな摩擦抵抗を発生させて焼き付きを生じさ
せる場合がある． 
 
 
 
また，摩擦材料の組み合わせや摩擦条件によって，激しい摩耗であるシビア摩耗と
穏やかな摩耗であるマイルド摩耗に分類される． 
 
➢ シビア摩耗 
摩耗面は大きく荒れ，面内に多くの移着粒子が付着しているのが特徴である．摩耗粒
子は10μm以上の大型の粒子が生成する．Fig.1.14(a)はシビア摩耗の摩耗面と摩耗粉
の観察結果の一例である． 
 
➢ マイルド摩耗 
摩耗面は滑らかであり，あまり面内に移着粒子は付着しない．数μm以下の微細な
摩耗粒子を生成し，多くの場合は酸化して黒色となる．Fig.1.14(b)はマイルド摩耗の
摩耗面と摩耗粉の観察結果の一例である． 
Fig.1.13 凝着摩耗機構モデル[9] 
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しかし，摩擦条件によっては摩耗形態が変化することがある．例としては，摩擦初
期に摩擦面が大きく荒れるが面がなじむことで一定の摩耗量に遷移するケースが挙げ
られる(初期なじみ過程と呼ばれる)．このとき，摩耗形態としてはシビア摩耗からマ
イルド摩耗への遷移を生じる．逆に，潤滑油の劣化や油量不足によってマイルド摩耗
からシビア摩耗に遷移するケースも存在する． 
 
② アブレシブ摩耗(Abrasive wear) 
アブレシブ摩耗とは，片方の摩擦面が相手材を削り取る摩耗である．Fig.1.15にアブ
レシブ摩耗の機構モデルを示す．切削現象と同様に片方の材料が硬いときに生じる．
アブレシブ摩耗には2つの摩擦面間で生じる2元アブレシブ摩耗と摩擦面に摩耗粒子の
表面を含んだ3面間で生じる3元アブレシブ摩耗に分類される．アブレシブ摩耗では切
削油の作用と同様に潤滑によって切削性が向上し，摩耗量が増加する． 
 
 
 
Fig.1.14 摩耗面(左)と摩耗粉(右)の観察結果の一例[9] 
Fig.1.15 アブレシブ摩耗機構モデル[9] 
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③ 疲労摩耗(Fatigue wear) 
疲労摩耗とは，繰り返し摩擦面に垂直荷重による圧縮，引張応力がかかり，疲労破
壊を起こすことが原因で生じる摩耗である．形態や規模により，転がり軸受で見られ
る表面はく離現象であるフレーキング(Fig.1.16)やピーリング，歯車で見られる小孔発
生やき裂の進展であるピッチングやスポーリングに分類される．潤滑剤や材料，運用
条件の選定が不適切である場合，しゅう動で異常発熱し，接触面同士が固着する”焼き
付き”を引き起こす(Fig.1.17)．宇宙用転がり軸受は焼き付きにより故障に至るケース
が多い． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.1.16 外輪に生じたフレーキングの一例[9] 
Fig.1.17 焼き付きの一例[9] 
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1.3.3. 滑り率 
2面間のしゅう動において，表面同士の相対速度により3つの接触状態に分類される． 
 
➀ 純転がり接触 
2面間の接触部において，相対速度に差がない状態でしゅう動している接触状態．比較
的発生する摩擦係数は小さく，転がり軸受の玉と内外輪の接触部はこの接触状態に近い． 
転がり摩擦の主な原因として 
(i) 弾性変形による材料内部のヒステリシス損失 
(ii) 表面の凹凸 
(iii) 接触界面における微小滑り 
が推測されている． 
 
➁ 純滑り接触 
2面間の接触部において，片側の表面にのみ速度が与えられている接触状態．接触とし
ては厳しく，比較的高摩擦係数・高摩耗である．滑り軸受のしゅう動部がこの接触状態で
ある．滑り摩擦は以下のクーロン-アモントンの法則が成り立つことが多い．  
(i) 摩擦力はすべり面の見かけの接触面積に依存しない 
(ii) 摩擦力は2面間にかかる荷重に比例する 
(iii) 動摩擦は静摩擦より小さく，滑り速度にはほぼ無関係である．摩擦係数は(ii)の比
例定数で定義される．摩擦力は接触面の凝着をせん断するための力に起因してい
る． 
 
 
③ 転がり-滑り接触 
2面間の接触部において，転がりと滑りが共存している接触状態．歯車などが該当す
る．実際の転がり軸受のしゅう動面でも僅かにすべりが発生しているため，厳密には転が
り-滑り接触であると言える． 
特に転がり-滑り接触では2面間に生じる滑りの割合を表わす指標として滑り率が定義さ
れている．Fig.1.18に示すような2表面の接触を仮定した場合，流体潤滑分野では以下の式
(1-6)で表される滑り率が利用されることが多い． 
𝑆𝑅𝑅 = 2
𝑢1−𝑢2
𝑢1+𝑢2
    (1-6) 
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式(1-6)のu1，u2はそれぞれ表面1，2の速度である．純転がり接触のときは滑り率0%と
なり，純滑り接触のときは滑り率200%である． 
転がり-滑り接触では摩擦係数の代わりにトラクション係数(転がり-滑り接触状態にある
回転体の接触面に生じる転がり方向の接線力を法線力で割った無次元量)で接触部の摩擦を
評価する． 
 
1.3.4. 油潤滑 
異なる2つの表面に潤滑油が介在することで接触を緩和する潤滑方法を油潤滑と呼ぶ．
一般的に油潤滑は以下の3種類の潤滑状態に大別される． 
 
① 流体潤滑 
2表面間が流体によって分離されている潤滑状態を流体潤滑と呼ぶ(Fig.1.19)．流体
潤滑では最も接触が緩和されるため，摩擦係数が低く，摩耗を抑えることができる． 
 
 
特に，転がり軸受の玉と内外輪間のしゅう動面のように潤滑油により隔てられてい
るヘルツ接触面では高い面圧により油の粘度が金属材料と同程度に高くなり，これに
より固体面が弾性変形を起こす．このときの弾性変形の影響を考慮する流体潤滑を弾
性流体潤滑(Elastohydrodynamic Lubrication，以下EHL)と呼ぶ(Fig.1.20)． 
 
Fig.1.19 流体潤滑接触部 
Fig.1.18 2 表面の接触 
表面 2 
表面 1 
u1 
u2 
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Fig1.20において，ヘルツ接触域に引き込まれた油はくさび効果により圧力が増加
し，それにより粘度も上昇し，表面の弾性変形を引き起こす．ヘルツ接触域内のほぼ
全域では概ね一様な油膜形状を示し，出口付近で逆くさび効果を起こし，圧力の急降
下を引き起こす．これにより膜厚分布にくびれが生じる．故に最小油膜厚さはヘルツ
接触域内の出口付近に発生する．圧力分布はヘルツの圧力分布にほぼ等しいが，くび
れ部分の直前では，出口部の圧力減少を打ち消すような圧力のピークが存在する．点
接触でのEHLを上面から見ると以下のような膜厚分布となる．(Fig.1.21) 
 
 
 
EHLについては膜厚計算の理論式が確立されている．接触面の変形がなく剛体とし
て扱う場合を剛体面(rigid)，接触面の弾性変形を考慮する場合を弾性体面(elastic)，圧
力増加に伴う粘度の増加を無視出来る場合を等粘度(isoviscous)，無視できない場合を
Fig.1.20 EHL接触部 
Fig.1.21 EHL 油膜厚さの等高線 
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高圧粘度(piezoviscous)とすると，潤滑領域は大きく分けて次の4つに分類される． 
 
① 等粘度－剛体領域 (IR 領域 ) 
② 高圧粘度－剛体領域 (PR 領域 ) 
③ 等粘度－弾性体領域 (IE 領域 ) 
④ 高圧粘度－弾性体 (PE 領域 ) 
PE領域がEHLとなり，IE領域はソフトEHL領域とよばれる．  
領域の分類は以下のパラメータから行う． 
 
 
ここで，Rxは等価曲率半径[m]，wは荷重[N]，Eは等価弾性係数[Pa]，αは粘度圧
力係数[Pa-1]，η0は作動温度における大気圧下の潤滑油の粘度[Pa･s]，uは油の引込み
速度(2表面の平均速度) [m/s]である．上記の無次元パラメータと以下のFig.1.22に示
す潤滑領域図を用いて任意の条件に対する領域の決定ができる． 
 
Table.1.3 油膜厚さを決める無次元量 
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点接触におけるそれぞれの領域での中央油膜厚さおよび最小油膜厚さを求める式は
以下のようになる． 
 
 
 
② 境界潤滑 
2表面間にほとんど油が存在せずに固体同士の接触が支配的であり，接触境界部に存在
する潤滑剤の分子膜によって接触が緩和されている状態を境界潤滑と呼ぶ(Fig1.23)．
境界潤滑では流体潤滑に比べて接触が厳しく，摩擦係数が高く，摩耗量も多くなる． 
 
 
Table.1.4 EHL 油膜厚さ計算式 
Fig.1.22 EHL の潤滑領域図 
Fig.1.23 境界潤滑接触部 
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③ 混合潤滑 
接触面内で流体潤滑部と境界潤滑部が共存する接触状態を混合潤滑と呼ぶ(Fig.1.24)．
混合潤滑では流体接触部と固体接触部の割合によって摩擦係数が決定する． 
 
 
 
 
 
以上の3種類の潤滑状態は，2表面間の油膜厚さと表面粗さの比を意味する膜厚比(Λ値)に
よって決定できることが明らかになっている． 
 
ここでhminは最小油膜厚さ，σ1とσ2は接触している各面の表面粗さである． 
各潤滑領域は以下のように分類される． 
 
しゅう動部に対して十分な潤滑油が存在するとき，各潤滑状態は以下のストライベック線
図で表すことができる． 
 
 
 
Fig.1.24 混合潤滑接触部 
(1-7) 
Fig.1.25 ストライベック線図 
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ストライベック線図の横軸は軸受特性Gと呼ばれる以下のパラメータで表される． 
 
ここでUは油の引き込み速度(2表面の平均速度)，ηは油の粘度，Wは荷重である． 
 
1.3.5. 枯渇潤滑 
一般的に油潤滑の転がり軸受は流体潤滑域で運用し，焼き付きなどの故障を起こしにく
いように使うのが理想的である．流体潤滑における摩擦トルクの発生原因は油の粘性抵抗
であることから，宇宙用軸受では使用する油量を必要最小限に抑えることで低摩擦，低擾
乱を実現している． 
転がり軸受の接触部の油膜厚さは，接触部の入口に存在する油量に影響を受ける．入口
油量が一定量より多ければ，入口油量によらずEHL油膜厚さは一定となる．このような潤
滑状態は十分潤滑と呼ばれる．対して，入口油量が一定値よりも少ない場合，入口油量の
減少に伴いEHL油膜厚さは減少する．この潤滑状態を枯渇潤滑と呼ぶ[10]． 
近年では安全な油膜厚さが確保できる範囲で油量を減らすため，枯渇潤滑に関する研究
が広く進められている． 
Wedevenら[11]によると，ヘルツ接触部中心から前方のメニスカス境界までの距離で接
触部前方油量を評価できるとしている．これを入口メニスカス距離(以下，入口距離)と呼
ぶ．Fig.1.26はしゅう動部のメニスカスを観察した例である．入口距離は赤の矢印で表示
している長さである． 
 
 
(1-8) 
Fig.1.26 接触部のメニスカス 
Full Starve 
Inlet distance 
Ball 
Glass disk 
Microscope 
CCD camera 
Lubricant 
Rolling direction Rolling direction 
Inlet distance 
contact area 
Heltzian 
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入口距離を用いることでしゅう動面の枯渇を推測できるが，実際の機械要素ではしゅう
動面のメニスカスが観察できず，入口距離の測定が困難である． 
そこで野木[12]は，しゅう動条件から入口距離を算出する計算式を提案している． 
 
 
 
ｍは無次元入口距離と呼ばれ，入口距離をヘルツ半径で除したものである．Hiは平均油
膜厚さ，Hcffは十分潤滑時の中央油膜厚さ，Cはキャピラリ数(C=uη/σ，u:油の引き込み
速度，η:油の粘度，σ:油の表面張力)である． 
平均油膜厚さとは，接触部のメニスカス油量をメニスカス径の範囲で均一に均したとき
の高さであり，油量によって決まるパラメータである．平均油膜厚さはFig.1.27のように
メニスカス径と接触している固体の形状により計算することが可能である． 
 
 
 
入口距離は枯渇の度合いを表わすパラメータとして有効であるが，無次元入口距離m<1
となるような高い枯渇状態では以上の式の妥当性が確認されていない．そのため，高い枯
渇状態を評価できるパラメータが新たに必要である． 
一方で，Cannら[13]は，運転条件から枯渇の程度を表わすパラメータとして，
Starvation Degree(以下，SD値)を提案している． 
 
SD =
𝑢𝜂𝑎
ℎ𝑜𝑖𝑙𝜎
 
uは油の引き込み速度，ηは粘度，aは接触幅，hoilは平均油膜厚さ，σは表面張力であ
る．Cannらによれば，十分潤滑から枯渇潤滑へ遷移する閾値はSD=1.5～2の範囲であり，
この値を超えると油膜厚さの減少が引き起こされると報告している．SD値と油膜厚さの関
係をFig.1.28に示す． 
 
Hi 
(1-9) 
Fig.1.27 平均油膜厚さ 
(1-10) 
油 油 鋼球 
鋼製ディスク メニスカス径 
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Fig.1.28の縦軸は油膜減少率と呼ばれ，枯渇潤滑時の中央油膜厚さと十分潤滑時の中央
油膜厚さの比である．Cannらは油膜減少率とSD値の関係について以下の式を提案してい
る． 
 
 
 
SD値にはm<1となる高い枯渇状態でも枯渇具合を評価できるという長所がある． 
宇宙用軸受では微量油かつ高速で潤滑する必要あるので，運用初期から高い枯渇状態で
ある．そのため，SD値は宇宙用軸受の枯渇の評価に適していると思われる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.1.28 油膜減少率と SD の関係 
(1-11) 
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1.3.6. 主な宇宙用潤滑油 
真空状態では油が蒸発してしまうので固体潤滑が使用されると思われがちだが，実際は
油やグリースも多く使用されている．例を挙げると，衛星の姿勢制御に用いられるコント
ロールモーメントジャイロやリアクションホイールに使用される軸受は，高速回転でかつ
安定した低トルクが求められるために油潤滑が適用される． 
使用環境が超高真空下であるこれらの潤滑油には，高い蒸気圧が求められる．近年開発
された合成炭化水素系のMultiply Alkylated Cyclopentane (以下，MAC油)は低蒸気圧であ
ることが知られており，宇宙用潤滑剤に適している．MAC油の化学構造を以下に示す．
MAC油を基油としたグリースも多く開発，実用化されている． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.1.29 MAC 油の構造 
Table.1.5 MAC 油の諸元(Nye2001A[14]) 
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1.4.  油潤滑の寿命予測に関する既存の研究 
 
1.4.1. 真空環境下での寿命原因 
地上環境下で運用する一般的な転がり軸受の場合，軌道面または転動体に繰り返しかか
る荷重による材料表面の疲労破壊が主な寿命の原因である．このような寿命形態を転がり
疲れ寿命と呼ぶ．正しい使用環境や条件で軸受を運用した際，この寿命形態で寿命に至る
ケースが多い．そこで古くから転がり疲れ寿命を予測する取り組みが行われてきた． 
しかし，軸受の寿命は非常にばらつきの大きい量であり，確率事象としての取り扱いを
余儀なくされるため，現在でも正確な寿命時期の予測は困難である．外見上，等しい軸受
を荷重，回転速度，潤滑条件，雰囲気環境，試験機を揃えて運用しても，その寿命時期に
差が生じる．以下のFig.1.30は30個の玉軸受を寿命試験したときの寿命時期である．この
ように30個程度の試験数でも最大値と最小値の間に40~50倍の差が生じることは珍しくな
い． 
 
 
 
正確な予測は困難であるが，統計的な転がり疲れ寿命の時期に関しては以下の式(1-12)
に示すような経験式が確立されており，おおまかな寿命時期の予測が可能である．この式
は一群の同じ軸受を同じ条件で個々に運転したとき，そのうちの90%の軸受が転がり疲れ
寿命を起こさずに運用できる総回転数を計算している． 
Fig.1.30 軸受寿命のばらつき[6] 
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ここでCは動定格荷重と呼ばれ，寿命が100万回転になるような方向と大きさが変わらな
い荷重のことである．Pは動等価荷重と呼ばれ，ラジアル方向とアキシアル方向の両方か
ら同時に荷重が働くときにこれと同じ寿命を与えるような軸受中心へ作用する仮想荷重の
ことである． 
対して，宇宙のような真空環境下で運用する軸受を使用する際は，転がり疲れ寿命より
遥かに早い段階でトルクが上昇し，しゅう動部の焼きつきが発生する．宇宙用軸受ではこ
のトルク上昇を寿命と判断している．真空環境下で使用後の軸受を分解するとFig.1.31の
ように，塗布された油がスラッジ(油が化学劣化，もしくは摩耗粉を含むことでヘドロ化し
たもの)状に変化していることが多い[15]．このことから，真空環境で使用する軸受が転が
り疲れ寿命より早期で寿命に至る一因として，軸受内の油の劣化による潤滑不良(潤滑寿
命)が考えられている．宇宙用軸受では塗布された油の潤滑寿命を予測することが必須であ
る． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
(玉軸受) 
(ころ軸受) 
(1-12) 
(1-13) 
Fig.1.31 保持器に残ったスラッジ[14] 
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1.4.2. Spiral Orbit Tribometer 
現在，宇宙用潤滑油の潤滑寿命を評価する装置としてNASAのSpiral Orbit 
Tribometer(以下，SOT)が存在する．SOTの概要図をFig.1.32に示す．SOTは主に二つの
プレートと鋼球，ガイドプレートから構成されている．この装置で寿命試験を行う利点
は，宇宙用転がり軸受として採用されることの多いアンギュラ玉軸受に近いしゅう動条件
で潤滑寿命を評価できる点にある．アンギュラ玉軸受の特徴として，内部の鋼球の自転軸
が公転軸に対して傾いていることが挙げられる．故にアンギュラ玉軸受では鋼球の接触点
は螺旋軌道を描く．SOTではFig.1.32に示すように，一つの鋼球を二つのプレートで上下
から挟み，上のプレートのみを回転させることでアンギュラ玉軸受内部の鋼球の螺旋回転
を模擬することができる．実際のアンギュラ玉軸受とは異なり，SOTでは軌道輪が平板で
あるため，鋼球の公転軌道は試験の時間に伴い少しずつ周方向へずれていく．このずれを
修正するためにガイドプレートで1周毎に鋼球を元の公転軌道に押し戻している．この押
し戻す動作によりガイドプレートと鋼球，鋼球と軌道面の間に滑り摩擦が生じる．この滑
り摩擦の部分は”Scrub”と呼ばれる． 
NASAではアンギュラ玉軸受の寿命を評価する際，SOTでの寿命試験の結果に対して外
挿式を用いることで軸受寿命を予測しているが，この方法を用いた寿命予測では実際の軸
受試験で確認する寿命時期と大きな差が生じるので予測精度は低い[17]．加えて，異なる
回転速度毎にそれぞれ寿命時期を調べる必要があるという欠点がある．そのため，近年で
は回転速度，荷重，油の種類といった運用条件が異なる試験であっても寿命時期を評価で
きる方法が求められている． 
 
 
 
 
Fig.1.32 SOT の概要[16] 
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1.4.3. 潤滑寿命を引き起こすパラメータ 
SOT以外にもボールオンディスクやピンオンディスクといった試験装置を用いた滑り摩
擦試験によりMAC油の潤滑寿命を評価することがある．しかし，実際の転がり軸受は転が
り摩擦(厳密には転がり-滑り摩擦)で動くため，軸受試験と滑り摩擦試験との対応に疑問が
ある．そこで鈴木ら[18]は，滑り率がMAC油の潤滑寿命に及ぼす影響を調査するため，転
がり-滑り摩擦試験機を用いて，滑り率を試験毎に変化させて試験を実施した．加えて，油
量と潤滑寿命の関係を調べるため，油量を試験毎に変化させて試験を実施した．その試験
結果をFig.1.33，Fig.1.34に示す． 
 
 
 
 
 
Fig.1.33は油量と潤滑寿命の関係である．この結果から，供給油量が増加すると潤滑寿
命も比例して増加することがわかる． 
Fig.1.34の縦軸は寿命に至ったときの滑り距離を油量で除したものであり，横軸は滑り
率である．同図より，滑り率と寿命に至る滑り距離の関係が一つの曲線(滑り率が0～
100%では一定，100%以上では減少)に乗ることがわかる．この結果は滑りだけでなく転
がりが共存する摩擦状態であっても，油量と滑り距離で，潤滑寿命を整理できることを示
Fig.1.34 滑り率と寿命の関係 
Fig.1.33 油量と寿命の関係 
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している． 
一方で，益子ら[19]は滑り摩擦試験により，MAC油が潤滑寿命に至るメカニズムについ
て調査している．益子らの報告では，摩擦試験の進行に伴い，油の粘度が上昇することで
摩擦により掻き分けられた油がしゅう動部へ再供給されづらくなっている可能性を示唆し
ている．さらに，粘度増加の原因を調べるため試験片に残った油の成分を分析したとこ
ろ，Fig.1.35に示すように試験前の油に比べて高分子化を引き起こしていることがわかっ
た． 
 
 
 
益子らはこの原因について，真空環境下では摩耗により露呈した鋼の新生面が触媒とな
り，油の高分子化を伴う化学劣化が引き起こされたと考察している． 
以上，鈴木らや益子らの研究成果を踏まえると潤滑寿命に強く関連するパラメータとし
て油量と粘度と滑り率が挙げられる．これらのパラメータが時間的に徐々に変化するなら
ば，潤滑寿命の予測に用いることができる可能性がある． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig1.35 各滑り距離での MAC 油のモル質量の変化 
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1.4.4. 先行研究 
著者がかつて行った先行研究では，しゅう動面近傍に存在する油量が時間的にどのよう
な変化傾向を辿るのか確認するため，摩擦試験中の油量の経時変化を測定する試験を行っ
た．試験方法をFig.1.36に示す． 
 
 
 
 
⓵まず，鋼球に油を塗布し，真空環境下で滑り摩擦試験を行う． 
⓶試験中の任意の時刻で鋼球の回転を止め，上部に設置された油滴採取用ディスクとの
接触に切り替える． 
⓷鋼球と油滴採取用ディスクの接触を解除するとディスク上に油滴が採取できる．採取
後は摩擦試験を再開する． 
⓸油滴採取用ディスクの接触点をずらすことで，任意の時刻での油滴採取を可能とす
る． 
以上の⓵～⓸の手順を繰り返し行うことで，任意の時刻で油滴を採取する．この方法で
採取した油滴の大きさはしゅう動部近傍の油量(潤滑に寄与する油量)と相関があると考え
られる．この試験の結果をFig.1.37に示す． 
 
Fig.1.36 油量の経時変化の確認方法 
任意の時間で
油滴を採取 
油滴採取用 
ディスク 
油滴 
鋼球 
※上から見た図 
ディスク回転軸 鋼製ディスク 
球 
油滴採取用ディスク 
油滴 
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この結果から，摩擦試験中のしゅう動部近傍油量は，滑り距離の増加に伴い徐々に減少
していることがわかる． 
さらに，採取した油滴径の縦横比(Fig.1.38のa/b)を調べたところ，滑り距離の増加に伴
い徐々に増加していた．この原因は，Fig.1.38に示すようにMAC油の高粘度化により鋼球
表面の油の分布が変化したためだと考えられる．縦横比の増加傾向から，定性的にではあ
るが粘度も滑り距離に伴い徐々に増加していることが確認できた． 
これらの結果から，粘度と油量は摩擦試験中に徐々に変化しており，寿命予測に適用可
能なパラメータであることを明らかにすることができた． 
 
 
 
 
Fig.1.37 しゅう動面近傍油量の経時変化 
Fig.1.38 油滴が楕円形になるメカニズム 
a 
b 
Sliding distance , m 
油滴採取用ディスク 
油滴採取用ディスク 
油分布 
油分布 
鋼球 摺動面 
※低粘度時 
※高粘度時 
鋼球 摺動面 
ディスクと
接触すると 
ディスクと
接触すると 
油滴は円形 
楕円になる 
油が多い 
油が少ない 
※上から見た図 
油滴採取用ディスク 
※上から見た図 
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1.5.  研究目的 
油量と粘度を含むパラメータとして前項で述べたSD値(SD=uηa/hoilσ，u:引き込み速
度，η:粘度，a:接触幅，hoil:平均油膜厚さ，σ:表面張力)が存在する．SD値は粘度と油量
の変化を一つの式で表すことができるため，潤滑寿命に達するまでにSD値が単調に変化す
ること，さらに同程度のSD値に達したとき寿命に至ることがわかれば，寿命予測のパラメ
ータとして適用できる可能性がある．しかし，現在まで摩擦試験中のSD値の経時変化や潤
滑寿命時のSD値を測定した研究報告がない．さらに，SD値を算出するのに必要な摩擦試
験中の粘度の定量測定も現状ではできていない． 
以上を踏まえて本研究では，第一に真空環境下における摩擦試験中の粘度を定量的に測
定することを目的とした． 
第二に，測定した粘度からSD値の経時変化と寿命時の値を算出し，SD値が寿命予測の
パラメータとして適用可能か検証することを目的とした． 
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2．試験方法 
 
2.1．微量油における粘度の定量測定手法 
油の粘度を測定する際，多くの場合は粘度計が用いられる．しかし，粘度計では対象の液
体が微量であるときには測定が困難である．宇宙用軸受に塗布される油も微量であるため，
微量油の粘度を定量測定できる手法が必要である．以下に本研究で考案した粘度測定手法
を記す． 
粘度の値により変化するパラメータの一つとして無次元入口距離 m(入口距離 dm をヘル
ツ半径 a/2 で除したもの)が挙げられる．野木[12]は，無次元入口距離 m は，キャピラリ数
C=ηu/σ(η:粘度，u:油の引き込み速度，σ:表面張力)，平均油膜厚さ Hi 及び十分潤滑時
の中央油膜厚さ Hcffと 2 次式の関係を持つことを明らかにしている． 
 
 
式(2-1)から，無次元入口距離 m と平均油膜厚さ Hi が既知であれば，キャピラリ数から
粘度を算出できると考えた．無次元入口距離 m は Fig.2.1 のようにガラスディスク越しに接
触部のメニスカスを観察できる構造の試験装置を用いて dm と a を測定すれば求められる．
平均油膜厚さはメニスカス径 L と試験片形状により決定できるため，同じくメニスカスを
観察できれば算出可能である．以上のことから，摩擦試験中に鋼球試験片とガラスディスク
の間に形成されるメニスカスを観察することで粘度の算出が可能である． 
 
 
 
 
ただし，油の粘度が大きい場合には Fig.2.1 の②のように，メニスカス境界(白の破線)と
ヘルツ接触域(水色の円)が交差し，正確な無次元入口距離の測定が困難となる(このときの
無次元入口距離は m<1)．この課題に対しては，Fig.2.2 に示すように無次元入口距離 m は
粘度ηと油の引き込み速度 u の積(以下，ηu)の増加に対し，単調に減少する関係を持つと
いう知見を利用する．すなわち，取得したメニスカス画像が m<1 であった場合，ガラスデ
Fig.2.1 メニスカス形状の一例 
(2-1) 
光学顕微鏡 
ガラス 
油 
鋼球 
入口距離:dm メニスカス経:L 
ヘルツ径:a 
低ηu 高ηu 
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ィスクとの引き込み速度 u を低速に変えることにより m を増加させ，これにより m>1 の
状態を作り出すことができるので，そのときの u と m からηを算出した． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.2.2 無次元入口距離mとキャピラリ数Cの関係[12] 
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2.2．純滑り試験 
最初に比較的短期間で寿命に至る純滑り接触で試験を行い，先行研究と同じ試験条件に
て，上記の手法による油の粘度の測定と SD 値の算出を行った． 
試験装置には Fig.2.3 に示すような真空槽と一体化しているボールオンディスク型の純滑
り摩擦試験機を用いた．真空槽の上蓋には小窓があり，光学顕微鏡でガラスディスク(φ
100mm×t10mm，BK7)と鋼球(φ10mm，SUS440C)の接触部を覗くことが出来る．この試
験装置は回転軸の一端が天秤となっており，右の台に錘を乗せることで鋼球の下部を鋼製
ディスク試験片(φ10mm×t1mm，SUS440C)に押し付けることができる．対して，左の台
に錘を乗せると，鋼球の上部に設置されたガラスディスクに接触を切り替えることができ
る構造となっている． 
 
 
 
 
この構造を用いて以下の手順で試験を行った．試験手順の図解を Fig.2.4 に示す． 
真空環境下で微量油を塗布した鋼球を一定速度で回転させたまま，赤道面を下部に設置
された鋼製ディスク試験片と接触させることで純滑り摩擦試験を行う．試験中の任意の時
刻で鋼球を回転させたまま，上部に設置されたガラスディスクとの接触に切り替える．この
とき，ガラスディスクとの接触部を光学顕微鏡で観察すると Fig.2.1 のようなメニスカスが
観測される．このメニスカスを撮影した画像から，メニスカス径 L と入口距離 dm を計測
することで粘度を算出した．メニスカス画像の取得後は，鋼球の接触を下部の鋼製ディスク
試験片との接触に切り替え摩擦試験を再開する．この一連の動作を寿命に至るまで繰り返
し行うことで粘度の経時変化が求められる．鋼球とガラスディスクとの接触については，毎
回ガラスディスクの新たな面で行うために，メニスカス画像の取得後はガラスディスクを
僅かに回転させた．潤滑油には MAC 油を用いた．油の塗布後に 100rpm，200rpm，500rpm，
Fig.2.3 純滑り摩擦試験機 
鋼球 
真空チャンバー 
ガラスディスク 
鋼製ディスク 
トルク計 
ベローズ 
磁性流体シール 
ステッピング
モータ 
錘 
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1000rpm，2000rpm でそれぞれ 5min，3000rpm で 10sec，鋼球を空回りさせることで球表
面の油を均一に均し，試験前の供給油量を同程度に揃えた．温度は室温 20℃，最大面圧は
1GPa，真空度は 10-5Pa台，そして，引き込み速度は 10rpm(0.0026m/s)と100rpm(0.026m/s)
の 2 条件で摩擦試験を行い，10rpm 試験は 3 回，100rpm 試験は 2 回実施した．メニスカス
画像取得時は 1N の荷重を付与した．寿命については，摩擦係数が 0.3 以上になった時点で
寿命と判定した．試験条件を Table.2.1 に示す． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.2.4 純滑り試験の方法 
Table.2.1 純滑り試験の試験条件 
ガラスディスク 
MAC 油 
光学顕微鏡 
鋼球 鋼製ディスク 
光学顕微鏡から任意の時間でメニスカス
画像を観察する 
※真空環境下 ※摩擦係数が 0.3 で寿命と判定 
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2.3．転がり-滑り試験 
実際の転がり軸受のしゅう動面は非常に低い滑り率(最大 2%程度)で設計されているため，
純滑り試験で得られた結果をそのまま軸受試験に適応することはできない． 
そこで，実際の転がり軸受のしゅう動状態に近い転がり-滑り接触にて，試験毎に滑り率
を変えて摩擦試験を行い，試験中の粘度や SD 値の経時変化を測定した． 
この試験装置は鋼球試験片(φ25.4mm，SUS440C)を回転させる第一軸と第二軸，そして，
ガラスディスク(φ80mm×t10mm，BK7)を回転，または上下移動させる第三軸から構成さ
れている．第一軸の一端に荷重を加えることで鋼球試験片同士の赤道面を接触させること
ができ，第二軸の一端に設置されたトルク計からトラクション係数(転がり-滑り接触面に生
じる接線力を法線力で割ったもの)を測定することができる． 
 
 
 
 
試験方法を以下に示す． 
真空環境下で油を塗布した鋼球試験片同士を転がり-滑り接触させることで摩擦試験を行
う．試験中の任意の時刻で鋼球試験片同士の接触を解除し，第三軸を下方向に移動させ，第
一軸球とガラスディスクを接触させる．このとき，上部に設置した光学顕微鏡からメニスカ
ス形状を観測できる．純滑り試験同様，メニスカス画像から粘度を算出した．メニスカス画
像の取得後，第一軸に荷重を付与し，摩擦試験を再開する．この一連の動作を繰り返すこと
で，粘度の経時変化を測定した．鋼球とガラスディスクとの接触は毎回新たな面で行うため
に，メニスカス画像の取得後はガラスディスクを僅かに回転させた．潤滑油には MAC 油を
用いた．試験前に鋼球表面の油の幅を揃えるため，油の塗布にはマイクロシリンジを用いて
回転中の鋼球同士の接触点に油を少しずつ落とし込み，Table.2.2 のような低速かつ低滑り
率で少しずつ速度を落として油を均一に塗り拡げた．油量はマイクロシリンジの目盛りで
目標値として 10μL を塗布した．塗布した油量を確認するため，油の塗布前後に各鋼球の
質量を電子天秤で測定し，供給油量を算出した．この方法で測定した供給油量を Table.2.3
に示す． 
Fig.2.5 転がり-滑り摩擦試験装置 
※真空環境下 
MAC 油 
鋼球 
第一軸 
第二軸 
第三軸 ガラスディスク 
トルク計 
CCD カメラ 
光学顕微鏡 
ガラスディスク 
第三軸 
第一軸 
第二軸 
鋼球 トルク計 
メニスカス 
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温度は室温 20℃，荷重は 16N，真空度は 10-5Pa 台，油の引き込み速度は 0.06m/s で統一
した．滑り率 SRR は 50%，100%，150%の 3 通りで摩擦試験を行った．メニスカス画像取
得時は 1N の荷重を付与した．摩擦試験におけるトラクション係数が 0.3 以上になった時
点で寿命と判定した．試験条件を Table.2.4 に示す． 
 
 
第一軸 5rpm 3rpm 3rpm 1.5rpm 1.5rpm 1rpm 
第二軸 4rpm 4rpm 2rpm 2rpm 1rpm 1rpm 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
試験装置の各軸は磁性流体シールを介しているため，第二軸のトルク計で測定される値
には磁性流体で発生するトルクを含んでおり，これを除く必要がある．このトルクは軸の回
転速度に依存し，なおかつ時間経過に伴い馴染んで低下していく．そこで，予備試験として
第二軸を空回りさせたときに，磁性流体で生じたトルクの経時変化を測定した．摩擦試験で
得られたトルク値から予備試験で得られたトルク値を引くことで鋼球同士のしゅう動面で
生じたトルクのみを算出した． 
Table.2.2 油塗布時の指定速度 
Table.2.4 転がり-滑り試験の試験条件 
Table.2.3 質量測定から算出した初期油量 
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2.4．SD 値の算出方法 
SD 値は式(1-10)に示すように 5 つのパラメータ(u:引き込み速度，η:粘度，a:接触幅，
hoil:平均油膜厚さ，σ:表面張力)から構成されている． 
このうち，引き込み速度 u と接触幅 a は試験条件から決定でき，接触幅 a はガラスディ
スクと鋼球の接触時に生じるヘルツ径を用いた．MAC 油の表面張力σは 0.03N/m を用い
て一定値とした．粘度は定量測定で算出した各値を用いた．平均油膜厚さは，メニスカス油
量をメニスカス径の範囲で均一に均したときの油膜厚さであり，Fig.2.6(a)の hoil に相当す
るので，純滑り試験の場合，メニスカス画像から計測したメニスカス径 L と鋼球の曲率か
ら算出できる．転がり-滑り試験機では球同士の接触であるため，SD 値の算出に用いる平均
油膜厚さ hoil は Fig.26(b)のように，第一軸球の平均油膜厚さ hoii1 と第二軸球の平均油膜厚
さ hoil2を足したものとして扱った． 
 
 
 
 
 
転がり-滑り試験では，装置の構造上，ガラスディスクと接触させることができるのは第
一軸球のみである．hoil2 を測定するには，事前に第一軸球と第二軸球の油量比(第一軸球の
質量 Oil1と第二軸球質量 Oil2の比)を把握しておく必要がある．油量比は試験の滑り率に依
存するため，予備試験として滑り率と油量比の関係を調べる試験を行った．試験方法を
Fig.2.7 に示す． 
まず，油を塗布した鋼球同士を指定の滑り率で接触させる．その後，接触前後の質量をそ
れぞれの鋼球で測定し，油量比を算出した．油の引き込み速度を 0.06m/s，荷重を 1N，滑
り率は試験条件である 50%，100%，150%に 0%を加えた 4 通りで測定を行った．試験速
度に関しては第一軸を高速側とした． 
Fig.2.6 平均油膜厚さの概要 
(a) 純滑り試験での平均油膜厚さ (b) 転がり-滑り試験での平均油膜厚さ 
油 鋼球 
鋼製ディスク メニスカス径:L 
第一軸側 
第二軸側 
hoil 
hoil 
hoil1 
hoil2 
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予備試験の結果得られた，滑り率に対する油量比の変化を Fig.2.8 に示す．Oil1は第一軸
側の油の質量であり，Oil2は第二軸側の油の質量である．予備試験の結果，滑り率が高くな
ると高速側により多くの油が付着することがわかった． 
 
 
 
 
この結果から得られた油量比を用いて，第一軸球の平均油膜厚さから第二軸球の平均油
膜厚さを算出し，合計の平均油膜厚さを計算した． 
 
 
 
Fig.2.7 油量比の測定方法 
Fig.2.8 滑り率に対する油量比の変化 
鋼球 
電子天秤 
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2.5．摩耗量の測定方法 
各試験において発生する試験片の摩耗が潤滑寿命にどのような影響を及ぼすのか考察す
るため，摩擦試験の前後で試験片の表面形状を比較することで摩耗量(体積)の算出を試みた． 
表面形状の測定には ZYGO 社製の白色光干渉計 New view7300 を用いた．白色光干渉計
とは，Fig.2.9 のような構造で光干渉を利用した三次元計測機器の一つである．測定面から
の反射光と参照面からの反射光を干渉させた時に，波長の 1/2 の光路差ごとに明暗の縞が
観測されることを利用している．測定の際には，まずコヒーレンス長が短い白色光を照射光
として用いて，試料面と参照面の光路差を連続的に変化（対物レンズ位置を試料面から垂直
方向に走査）させる．すると，Fig.2.10 のように試料面と参照面との光路差がゼロとなる箇
所でコントラスト最大の干渉画像を取得できる．次に，撮像された複数枚の画像の各点の輝
度に注目すると，Fig.2.11 に示すような干渉波形が得られる．このピーク位置が試料表面の
高さに対応しているので，画面内の各画素における高さ，すなわち表面の三次元形状を一括
して求めることができる． 
 
 
 
 
 
 
Fig.2.9 白色光干渉計[20] 
Fig.2.10 対物レンズを上から下へ走査したときの干渉画像の例[21] 
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Fig.2.11 干渉画像の輝度から求めた干渉波形の例[21] 
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3．試験結果 
 
3.1．純滑り試験結果 
初めに，2.2 項の手法で実施した純滑り試験の結果を示す． 
 
3.1.1．摩擦係数の変化 
純滑り試験によって得られた摩擦係数の経時変化を滑り距離で整理した結果を Fig.3.1 に
示す．摩擦係数が 0 になっている点はメニスカス画像を取得するために試験を中断した点
である． 
 
 
 
摩擦係数はどの試験でも滑り距離の増加に伴い徐々に減少し，試験末期で急上昇した． 
今回の試験では，速度の大きい 100rpm 試験の方が 10rpm 試験よりも寿命に至るまでの
滑り距離が長い結果となった． 
Fig.3.2～3.6 は各試験における試験開始直後の摩擦係数の拡大図であり，Fig.3.7～3.11 は
各試験における寿命直前の摩擦係数の拡大図である． 
 
 
Fig.3.1 滑り距離に対する摩擦係数の変化 
10rpm_1 
10rpm_2 
10rpm_3 
100rpm_1 
100rpm_2 
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Fig3.2～3.6 から，試験開始直後の摩擦係数は 0.2～0.6 の低い値であるが，短時間で 0.1
付近まで上昇していることがわかる．これは初期摩耗による表面粗さの増加が摩擦係数の
増加を引き起こしたと考えられる． 
 
 
 
Fig.3.2 試験初期の摩擦係数の(10rpm_1) Fig.3.3 試験初期の摩擦係数の(10rpm_2) 
Fig.3.4 試験初期の摩擦係数の(10rpm_3) Fig.3.5 試験初期の摩擦係数の(100rpm_1) 
Fig.3.6 試験初期の摩擦係数の(100rpm_2) 
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Fig3.7～3.11 から，摩擦係数の値には周期的なパターンが現れることがわかる．この原因
については 4 章の考察で述べる．加えて，試験末期では周期的に表れる摩擦係数のピーク
値が寿命値を超えることで寿命に至っていることがわかる． 
 
 
 
Fig.3.7 寿命末期の摩擦係数(10rpm_1) Fig.3.8 寿命末期の摩擦係数(10rpm_2) 
Fig.3.9 寿命末期の摩擦係数(10rpm_3) Fig.3.10 寿命末期の摩擦係数(100rpm_1) 
Fig.3.11 寿命末期の摩擦係数(100rpm_2) 
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3.1.2．メニスカス形状の変化 
各試験の任意の時刻で取得したメニスカス画像のうち，代表的なものを Fig.3.12～
Fig.3.16 に示す．画像内の白い破線で囲まれている部分がメニスカスの境界(白い線の内部
に油が存在する)であり，中心の白の実線で表した円がヘルツ円である． 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.3.12 滑り距離に対するメニスカスの変化(10rpm_1) 
Fig.3.13 滑り距離に対するメニスカスの変化(10rpm_2) 
Fig.3.14 滑り距離に対するメニスカスの変化(10rpm_3) 
Fig.3.15 滑り距離に対するメニスカスの変化(100rpm_1) 
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入口距離 dm はどの試験でも滑り距離の増加に伴い徐々に減少していくことがわかる．加
えて，寿命時にはメニスカス領域はヘルツ円の両脇に分離し，小さくなっていることがわか
る．  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.3.16 滑り距離に対するメニスカスの変化(100rpm_2) 
1mm 
dm 
Sliding 
direction 
0m 1680m 4500m 7680m 9300m(life) 
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3.1.3．粘度の変化 
2.1 項の手法よりメニスカス画像を利用して算出した粘度ηの滑り距離に対する変化を
Fig.3.17 に示す．グラフ内の点線は各試験の結果を指数近似したものである． 
 
 
 
1.4.4 項で示した通り，先行研究ではしゅう動面の油の粘度は摩擦距離に伴い増加すると
推測していたが，これが正しかったことが本結果により定量的に明らかになった． 
同じ速度で行った試験結果を比較すると、粘度の変化がほぼ一つの曲線に乗ることから，
粘度増加は試験速度に依存すると考えられる．さらに，寿命時到達時の粘度を比較すると
100rpm よりも 10rpm で行った試験の方が寿命時の粘度が大きくなる結果となった．この
原因についての考察は次章にて行う． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.3.17 滑り距離に対する粘度の変化 
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3.1.4．平均油膜厚さの変化 
2.4 項 Fig.2.6 の手法により，メニスカス径から算出した平均油膜厚さの滑り距離に対す
る変化を Fig.3.18 に示す． 
 
 
 
 
平均油膜厚さは滑り距離の増加に伴い，徐々に減少しており，すなわちしゅう動部近傍に
存在する油量は徐々に減少していくことがわかる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.3.18 滑り距離に対する平均油膜厚さの変化 
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3.1.5．SD 値の変化 
3.1.3 項の粘度と 3.1.4 項の平均油膜厚さを用い，式(1-10)を使って算出した SD 値を滑り
距離で整理したグラフを Fig.3.19 に示す．グラフ内の点線は各試験の結果を指数近似した
ものである． 
 
 
 
 
SD 値はどの試験条件においても滑り距離の増加に伴い，徐々に増加していることがわか
る．加えて，SD=3～7 の範囲で寿命に至っていることがわかる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.3.19 滑り距離に対する SD 値の変化 
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3.1.6．摩耗量の測定 
2.5 項の手法を用いて試験片の摩耗量を測定した結果を Fig.3.20 に示す． 
 
 
 
 
摩耗量は 100rpm_2 試験で最も多くなり，100rpm_1 試験で最も少なくなった．同じ試験
速度であっても寿命までの滑り距離によって摩耗量は大きく異なる結果となった． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.3.20 各試験における摩耗量 
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3.2．転がり-滑り試験結果 
続いて，2.3 項の手法で実施した転がりと滑りが共存するしゅう動条件についての結果を
示す． 
3.2.1．トラクション係数の変化 
転がり-滑り試験によって得られたトラクション係数の推移を滑り距離で整理したグラフ
を Fig.3.21 に示す．滑り率 SRR は 50%，100%，150%の 3 条件で行っている．トラクショ
ン係数が 0 になっている点はメニスカス画像を取得するために試験を中断した点である． 
 
 
 
 
 
転がり-滑り試験では純滑り試験(Fig.3.1)よりも長寿命となった．また，トラクション係
数の推移は純滑り試験同様に試験初期で上昇した後，滑り距離の増加に伴い徐々に減少し，
試験末期に急上昇した． 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.3.21 滑り距離に対するトラクション係数の変化 
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3.2.2．メニスカス形状の変化 
各試験の任意の時刻で取得したメニスカス画像のうち，代表的なものを Fig.3.22～
Fig.3.24 に示す．画像内の白い破線で囲まれている部分がメニスカスの境界であり，中心の
白の実線で表した円がヘルツ円である． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
入口距離 dm の変化は純滑り試験同様に滑り距離の増加に伴い徐々に減少した．また，
純滑り試験同様に寿命時にはメニスカスがヘルツ接触域から左右に分離し，小さくなって
いることがわかる． 
 
Fig.3.22 滑り距離に対するメニスカスの変化(S=50%) 
Fig.3.23 滑り距離に対するメニスカスの変化(S=100%) 
Fig.3.24 滑り距離に対するメニスカスの変化(S=150%) 
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3.2.3．粘度の変化 
メニスカス画像から算出した粘度の滑り距離に対する変化を Fig.3.25 に示す． 
 
 
 
 
粘度は純滑り試験と同様に徐々に増加した． 
今回の試験では，滑り率 100%の試験で最も粘度増加が大きくなり，滑り率 150%の試験
で最も粘度増加が小さかった． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.3.25 滑り距離に対する粘度の変化 
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3.2.4．平均油膜厚さの変化 
メニスカス径から算出した平均油膜厚さの経時変化は Fig.3.26 のようになった． 
 
 
 
平均油膜厚さは滑り距離の増加に伴い，徐々に減少した．ただし，その変化量は Fig.3.18 で
示した純滑り試験における平均油膜厚さよりも小さかった． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.3.26 滑り距離に対する平均油膜厚さの変化 
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3.2.5．SD 値の変化 
各試験の粘度と油量から算出した SD 値の変化を滑り距離で整理したグラフが Fig.3.14
である． 
 
 
 
Fig.3.19 で示した純滑り試験の結果と同様に，滑り距離の増加に伴い徐々に増加した．寿
命到達時の SD 値の絶対値は Fig.3.19 で示した純滑り試験の結果より大きな値となった． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.3.27 滑り距離に対する SD 値の経時変化 
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4．考察 
 
4.1．寿命末期のしゅう動状態の考察 
 
4.1.1．メニスカス形状と寿命メカニズム 
純滑り試験，転がり-滑り試験の両試験において，各試験のメニスカス形状に着目すると，
試験開始直後では Fig.4.1(a)のように接触域前方にくびれた蝶型，もしくは楕円形のメニス
カス形状をとっており，接触域の前方には油が存在していることがわかる．対して，寿命時
には Fig.4.1(b)のようにメニスカスが接触域から側方部へ分離し，接触域の前方に油が存在
していないことがわかる． 
 
 
 
 
このようにメニスカスから接触域への油の供給が減少すると，十分な油膜厚さを維持で
きなくなり、摩擦係数の増加を引き起こすと考えられる．以上のことから，メニスカスが接
触域の側方部へ分離する時期が寿命の目安となると考えられる． 
100rpm_2 試験のメニスカス形状を 0.3 秒毎(半回転毎)に撮影すると，Fig.4.2 の上図のよ
うに周期的に形状が変化しており，寿命時では側方部へのメニスカスの分離が周期的に起
こっていることがわかる． 
一方，100rpm_2 試験の寿命時の摩擦係数の拡大図(Fig.4.2 下図)を確認すると，摩擦係数
(a)寿命前のメニスカス形状(10rpm_2) (b)寿命後のメニスカス形状(10rpm_2) 
Fig.4.1 メニスカスからの油の供給 
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の値にも周期的にピークが表われており，ピークが寿命判定値に達することで寿命に至っ
ている．Fig4.2 からこの摩擦係数のピーク周期とメニスカスが分離する周期が概ね一致す
ることから，メニスカスの分離により摩擦係数が増加した可能性がある． 
 
 
 
メニスカス形状が周期的に変化する原因としては，Fig.4.3 のように鋼球表面に帯状に塗布
された油の幅が均一でないことが考えられる．メニスカスの形状や大きさは鋼球表面に帯
状に塗布された油の幅で決まる．試験開始前に油の幅が均一になるように塗布方法を統一
しているが，油滴採取のたびに鋼製ディスクからガラスディスクへ鋼球の接触を切り替え
ることにより鋼球上の油の幅が変化し，均一ではなくなると考えられる．加えて寿命末期に
は油の粘度が増加しているため，油の不均一な幅を保ったまましゅう動する．そのため，油
滴採取を繰り返し行った試験末期には，鋼球表面の油の幅が不均一であり，それに伴いメニ
スカス形状も鋼球の回転速度に依存して周期的に変化したものであると考えられる． 
 
 
Fig.4.2 寿命時の摩擦係数とメニスカス形状 
Fig.4.3 油幅の変化の原因 
0.3 秒後 0.3 秒後 0.3 秒後 
C
o
ef
fi
ci
en
t 
of
 F
ri
ct
io
n
 ,
 -
 0.3 
0.2 
0.1 
0 
Sliding distance , m 
7172.78 7172.88 7172.98 7173.08 
油の幅 
鋼球 
ガラスディスク 
鋼製ディスク 
油の塗布後は油の帯幅がほぼ一定 接触を切り替えると油の帯幅に変化が生じる 
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4.1.2．SD 値と寿命予測 
野木[12]により，メニスカス形状がキャピラリ数(C=ηu/σ,η:粘度，u:引き込み速度，
σ:表面張力)と平均油膜厚さ hoilによって決定することが明らかになっている．SD 値(SD=u
ηa/hoilσ)はキャピラリ数と平均油膜厚さを含む無次元数であるので，SD 値とメニスカス
形状には相関があると考えられる．純滑り試験では試験結果 Fig.3.19 より，SD=3～7 付近
で寿命に至っているので，SD=3～7 に達したとき，メニスカスが分離した形状になると考
えられる．また，このときの SD 値を寿命判定値として扱える可能性がある． 
SD 値から寿命判定を行えるならば，SD 値の経時変化を予測することで寿命時期を予測
できる可能性がある．さらに，SD 値を構成しているパラメータのうち，最も SD 値の変化
に影響を与えるパラメータが既知であれば，そのパラメータから大まかな SD 値の経時変化
を予測できる可能性がある． 
引き込み速度 u が一定値の今回の摩擦試験の場合，SD 値は粘度η，接触幅 a，平均油膜
厚さ hoil，表面張力σにより決定される．接触幅 a は摩耗の進行に伴い増加し，寿命時には
試験開始時の約 1.5～2 倍の値である．平均油膜厚さ hoil は徐々に減少し，寿命時には試験
開始時の約 0.5～0.6 倍であった．表面張力は試験ディスクに残った油を使って測定したと
ころ，寿命時には試験開始時の約 1.2~1.4 倍となった．これらの変化と比較すると，粘度の
変化が最も大きく，10rpm での寿命時には初期粘度の約 40～60 倍，100rpm では約 7 倍の
値となった． 
以上の結果から，粘度の経時変化から大まかな寿命予測が可能であると考えられる． 
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4.2．粘度上昇原因 
 
4.2.1．摩耗量の経時変化の測定  
摩擦試験中の粘度の増加原因を明らかにできれば，粘度の経時変化を予測することがで
きる可能性がある．今回行った試験ではしゅう動面に摩耗痕が見られたため，粘度上昇の原
因の一つとして，油中への摩耗粉の混入が考えられる． 
既存の報告[22]では，液体中に粉体が混入した懸濁液では，粉体の体積分率の増加に伴い，
見かけの粘度が増加することが報告されている．希薄懸濁液に対する粘度は以下の Einstein
の式が提案されている． 
η𝑟 = 1 + 2.5𝜓 (Einstein の粘度式) 
ηr は初期粘度に対する相対粘度，ψは懸濁液に混入した固体粒子の体積分率である．こ
の式は固体粒子の体積分率が~3%までの懸濁液に対してのみ有効性が確認されている． 
高濃度な懸濁液に対して拡張した粘度推算式として以下の式が提案されている． 
η𝑟 = 1 + 2.5𝜓 + 7.349𝜓
2 (Vand の式) 
η𝑟 = (1 − 𝜓)
−2.5 (Brinkman の式) 
η𝑟 = 1 + 2.5𝜓 + 14.1𝜓
2 (Guth-Gold の式) 
η𝑟 = 1 +
3
1
𝜓⁄ −
1
0.52⁄
 (森・乙竹の式) 
η𝑟 = (1 − 1.35𝜓)
−2.5 (Rosco の式) 
η𝑟 = (1 − 2.5𝜓)
−1 (Maude の式) 
以上の各式の，体積分率に対する相対粘度の変化は以下の Fig.4.4 となる． 
 
 
(4-2) 
(4-1) 
(4-3) 
(4-4) 
(4-5) 
(4-6) 
(4-7) 
Fig.4.4 固体の体積分率と粘度の関係 
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これらの式から算出した粘度は，体積分率の増加に対して指数関数的に増加することか
ら，今回測定した粘度の経時変化と傾向が一致する． 
以上のことから，油中への摩耗粉の混入により見かけの粘度が増加した可能性がある．そ
こで，摩耗量の経時変化を測定することで油中摩耗粉の体積分率を算出し，入口距離から算
出した粘度と比較する試験を行った．試験方法を以下に述べる． 
まず，3 つの試験片を用意し，100rpm でそれぞれ純滑り摩擦試験を行う．1 つ目の試験
片は試験開始直後に中断し，2 つ目の試験片は試験のおおよそ中期で中断し，3 つ目の試験
片は寿命まで試験を行う．次に，各試験片に残った油に対して，白色光干渉計を用いて試験
片表面から油滴表面まで高さと油滴径を測定することで試験後の油量の算出を行った．そ
の後，試験片を洗浄して表面形状の測定を行うことで，試験前後の表面形状の差から摩耗量
を測定した．試験後の油量と摩耗量から摩耗粉の油中体積分率を算出し，上記の式に当ては
めることで，摩耗粉の体積分率の増加が，どの程度の粘度増加を引き起こすのか確認した． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.4.5 摩耗量の経時変化の測定方法 
追加試験として摩耗量の経時変化を測定 
Test1(試験時間 0.2h) Test3(寿命まで) 
Test2(試験時間 6.5h) 
Time 
T
o
rq
u
e 
※任意の時刻で試験を終えて表面形状の取得 
白色光干渉計 
鋼製ディスク 
鋼球 
表面形状から摩耗量と油量を算出 
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4.2.2．摩耗量と粘度の関係 
摩耗量の経時変化を滑り距離で整理したグラフが Fig.4.6 である．この結果から，純滑り
試験において，摩耗量は滑り距離に対してほぼ線形に増加することがわかった． 
 
 
 
油中摩耗粉の体積分率を算出し，前述の式を用いて粘度の経時変化を算出すると Fig.4.7
のようになる．同図によれば，寿命時の摩耗粉の混入による粘度の値は約 0.3～0.32Pa-s と
なった． 
 
 
 
Fig.4.6 滑り距離に対する摩耗量の経時変化 
Fig.4.7 粘度推算式から求めた粘度の値 
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100rpm_1 試験，100rpm_2 試験において寿命時に入口距離から算出した粘度が約 1.2Pa-
s であったことから，油中への摩耗粉の混入が見かけの粘度増加に及ぼす影響は小さいよう
である． 
ただし，試験後に光学顕微鏡で球試験片の表面を観察したところ，Fig.4.8 のように摩耗
痕の近傍にのみ摩耗粉が多く堆積していたことから，しゅう動部近傍の限られた領域では
局所的に Fig.4.7 の推定値よりも大きい粘度増加が起こっていた可能性もある． 
 
 
 
益子らが明らかにした化学劣化による粘度増加も発生していると考えられる．このメカ
ニズムの場合，摩耗が増加することで露呈する鋼新生面の面積が大きくなるため，化学劣化
は促進されると考えられる．化学劣化，油への摩耗粉の混入，どちらが粘度増加の主要因で
あっても，摩耗量が粘度増加に関係している可能性がある． 
このことは以下の Fig.4.9 に示すような純滑り試験の比摩耗量(1.3.2 項参照，単位時間，
単位時間当たりの摩耗体積)を算出した結果からも示唆される．Fig.4.9 では，滑り速度が小
さいほど試験片の比摩耗量は大きくなる傾向にあるとわかる．純滑り試験の結果では，試験
速度の小さい 10rpm 試験の方が 100rpm 試験より寿命時の粘度が大きかったことを踏まえ
ると，摩耗量の増加に伴い粘度が大きくなると考えられる． 
 
Fig.4.8 鋼球表面の摩耗粉の堆積場所 
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10rpm 試験の方が 100rpm 試験よりも比摩耗量が大きくなった原因として，試験中の油
膜厚さの影響が考えられる．Fig.4.10 は SD 値の経時変化から Cann らの提案した式(1-11)
を用いることで試験中の油膜厚さを計算した結果である．この結果から，全体的に 10rpm
試験の方が 100rpm 試験より油膜厚さが小さい傾向にあり，接触が厳しいため比摩耗量が
大きくなったと考えられる． 
 
 
 
ただし，Cann らの提案した式(1-11)は 0<SD<4 の条件で行った試験結果をもとに提案され
ているため，SD>4 の領域での式の有効性は確認されていない．今回行った試験では寿命時
の SD 値が 4 を超えた試験が多いため，寿命時の中央油膜厚さの値は参考値である． 
Fig.4.9 各試験での比摩耗量 
Fig.4.10 滑り距離に対する油膜厚さの変化 
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4.3．滑り率と寿命到達時の SD 値 
転がり-滑り試験の結果から，滑り率 50%，100％，150%における寿命時の SD 値が純滑
り試験(滑り率 200%)に比べて大きな値となることがわかった． 
一方で，実際の転がり軸受での滑り率は通常 2%以内であることから，滑り率が 0%近く
の低い領域ではどの程度の SD 値で寿命に至るのか確認する必要がある．しかし，滑り率の
小さい試験条件では寿命に至るまで長時間を要することから，実時間の摩擦試験は非効率
的である．そこで，滑り率が 0 の純転がりにおける寿命時の SD 値を確認するため，以下の
ような試験を行った． 
まず，Fig.4.11 の摩擦試験装置を用いて滑り率が 0%となる条件で接触させたときのメニ
スカスを観察する純転がり試験を行う．メニスカスの入口距離 dm はηu の大きさに依存す
ると考えられているため，段階的に速度を上昇させると入口距離は減少していく．ある段階
まで速度を上げるとメニスカスが側方部へ分離するので，そのときの SD 値を寿命時の SD
値と仮定して算出した．荷重は試験片の摩耗を避けるために 1N に設定した．潤滑油には粘
度の異なる 2 種類の MAC 油(Nye2001A:η=0.26Pa-s@293K，Nye3001A:η=5.37Pa-
s@293K)を使用した．試験条件を Table.4.1 に示す． 
試験の結果，Nye2001A では SD=22.5，Nye3001A では SD=27.1 でメニスカスが分離し
た． 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.4.11 純転がり摩擦試験の概略図 
光学顕微鏡 
ガラスディスク 鋼球 荷重 
トルク計 
モータ 
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純滑り試験，転がり-滑り試験，純転がり試験の結果から，滑り率と寿命時の SD 値の関
係を Fig.4.12 に示す．純転がり試験の寿命時の SD 値は Nye2001A と Nye3001A で得られ
た結果の平均値を用いた． 
 
 
この結果から，滑り率が 0～100%の試験条件ではすべり率に大きく依存せず，概ね
SD=25～35 に達したとき，寿命に至ることがわかる．対して，滑り率が 100%～200%の試
験条件では滑り率の増加に伴い，寿命時の SD 値は徐々に減少していることがわかった． 
鈴木らは滑り率と寿命に至るまでの滑り距離の関係として以下の Fig.4.13 のような試験
結果を報告している(1.4.3 項)． 
Fig.4.12 滑り率に対する寿命時の SD 値の変化 
Table.4.1 純転がり摩擦試験の試験条件 
純転がり試験の結果 
純滑り試験の結果 
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この結果と Fig.4.12 を比較すると，滑り率に対する変化傾向が一致している．  
 滑り率が 100%を超えると寿命到達時の SD 値が小さくなる理由については，現時点で
は明らかになっていない．鈴木らは，Fig.4.13 に対し，滑り率が 100%を超える領域で寿命
(滑り距離/油量)が短くなる原因について，摩擦熱の影響を示唆している．本研究の Fig.4.12
においても，滑り率の増加に伴う摩擦熱の影響の可能性はある(付録参照)． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig.4.13 滑り率に対する(寿命/供給油量) 
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4.4．SD 値を用いた寿命予測手法 
Fig.3.19 および Fig.3.17 により，摩擦距離とともに SD 値は単調に増加していくこと，そ
して，Fig4.12 にまとめた通り，SD 値で寿命到達の閾値が設定できる可能性を示した．さ
らに，SD 値がしゅう動条件と潤滑油に係る主要パラメータを含んだ無次元数であることを
考慮すれば，SD 値を汎用的な寿命予測に使える可能性が得られたと考えられる． 
ただし，現時点では SD 値の変化については定式化できていないことから，寿命予測を行
うためには，ある程度の摩擦時間のデータを取得して，それを外挿する必要がある． 
本研究で実施した摩擦試験の結果より，寿命時期の半分まで摩擦試験を行えば，粘度と油
量の変化から概ねの寿命時期を予測できると考えられる．加えて，Fig.4.12 の結果から，転
がり軸受のような滑り率の小さいしゅう動面(概ね SRR=2%)では SD=27 付近で寿命と判定
できる可能性がある．以上の結果を踏まえて，実際の軸受を対象とした寿命予測法の一例を
以下に提案する． 
まず，同様の軸受を 3 個ほど用意し，同条件で寿命試験を開始する．1 つ目の軸受は要求
寿命の 1/6 程度の時刻で寿命試験を中止して分解する．内部に塗布された油を採取して油
の粘度と油量を測定する．2 つ目の軸受は 1 つ目の軸受の寿命試験を中止した時刻からさら
に 1/6 ほどの時刻で寿命試験を中止し，同様に粘度と油量を測定する．3 つ目の軸受はさら
に 1/6 の時刻で試験を中止し，同様に油の粘度と油量を測定する．すると，要求寿命の半分
の時刻までの SD 値の経時変化を測定できる．この経時変化から閾値に達するまでの余寿命
を算出することで寿命予測を行えると考えられる． 
さらに，将来的に，軸受の組み立て状態のままで油量と粘度を測定する手法が見い出され
れば，さらに低コストで効率良く寿命予測が可能になると思われる． 
なお，実際の軸受では玉と内外輪の接触以外にも保持器と玉の接触もあり，保持器の摩耗
量の影響が大きいと考えられる．そのため，今後は，転がり-滑り摩擦試験で保持器の摩耗
も考慮した基礎試験，さらには，軸受を使った実機試験により，保持器の摩耗粉が混入した
場合の SD 値の経時変化(Fig.3.27 相当)や寿命の閾値(Fig.4.12 相当)を明らかにしていく必
要がある． 
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5，結論 
 
本研究では，第一に真空環境下における摩擦試験中の微量油の粘度を定量的に測定する
ことを目的とした．第二に，測定した粘度からSD値の経時変化と寿命時の値を算出し，
SD値が寿命判定のパラメータとして適用可能か検証した．その結果，以下の結論を得た． 
 
真空環境下における摩擦試験中の微量油の粘度を定量的に測定する手法を考案した．こ
れにより，摩擦距離とともに粘度が増加することを確認できた． 
 
摩擦試験中の粘度の変化からSD値を算出すると，SD値は摩擦距離とともに単調に増加
することを明らかにした．さらに，本研究の試験条件において，滑り率が0～100%では，
SD=27で寿命に到達し，滑り率が100%以上では，寿命到達時のSD値は徐々に減少すると
いう傾向を定量的に明らかにした． 
これらの結果から，滑り率が既知であればSD値を用いて寿命予測を行える可能性があ
る． 
 
今後は，保持器の摩耗を考慮した基礎試験や，軸受を使った実機試験を行うことで，実
際の使用条件におけるSD値を測定することが求められる． 
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付録．トラクションカーブ計測による高滑り率での摩擦状態の検討 
 
A.1．トラクションカーブ計測 
転がり-滑り試験の結果(Fig.4.12，Fig.4.13)から，滑り率が大きい試験条件では低い試験
条件に比べて寿命に至りやすいことがわかる．この原因について考察するため，摩擦試験中
に滑り率を変化させ，滑り率に対するトラクション係数の変化(以下，トラクションカーブ)
を取得する試験を行った．試験方法を以下に示す． 
引き込み速度を0.06m/sで一定として滑り率が150%の転がり-滑り摩擦試験を実施する．
その際のηu の変化は 4 章の試験結果から Fig.A.1 のようになる．Fig.A.1 内の⓵，⓶，⓷で
示す時刻で u を変化させてηu を➀，➁，➂に設定し，そこでトラクションカーブを取得す
ると，各時刻で赤点に相当するηu でのトラクションカーブが比較できる．試験では，滑り
率を 0%，3%，5%，10%，20%，50%，100%，150%に設定し，それぞれ 5 分間トラクシ
ョン係数の測定を行い，平均値を求めた．荷重は 16N，真空度は 10-5Pa 台，トラクション
係数が 0.3 以上で寿命と判定した．トラクションカーブの取得時期と設定するηu の値を
Table.A.1 に示す． 
 
 
 
 
トラクションカーブ取得時刻 ηu 
⓵ 0m ➀ 0.016 
⓶ 17000m ② 0.017 
⓷ 47000m ③ 0.068 
 
異なる時刻で取得したトラクションカーブを同一のηu 条件で比較した結果が以下の
Fig.A.2 である． 
Fig.A.1 トラクションカーブ取得試験の概要 
Table.A.1 トラクションカーブの取得時期とηu 
η
u
 
Sliding distance , m 
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Fig.A.2(a)～(c)の結果から，どのηu 条件であっても滑り距離の増加に伴いトラクション
係数が増加していることがわかった．一般的にηu の変化に伴って油膜厚さは変化するた
め，同じηu で取得した 3 つのトラクションカーブは油膜厚さが同程度であったと考えられ
る．油膜厚さが一定であるにも関わらずトラクション係数の値が摩擦距離とともに増加す
るのは，試験中に表面粗さが大きくなっているためだと考えられる．Fig.A.2(c)では，滑り
距離 47000m でのトラクションカーブ取得時において，滑り率が 0～100%の領域ではトラ
クション係数に大きな変化がなかったことに対して，滑り率 150%ではトラクション係数は
上昇して寿命に至った．寿命時の SD 値を確認すると SD=17 であり，4.3 項 Fig.4.12 で実
施した滑り率 150%の試験と近い SD 値で寿命に至っていた．このことから，転がり-滑り
試験において滑り率が同程度に設定されていれば同程度の SD 値で寿命に至ること(再現
性)が確認できた． 
次に，任意の摩擦距離におけるトラクションカーブをηu の異なる試験同士で比較した結
果を Fig.A.3(a)～(c)に示す． 
 
(a)ηu=0.016(➀) (b)ηu=0.017(➁) 
(c)ηu=0.068(➂) 
Fig.A.2 任意のηu で比較したトラクションカーブ 
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Fig.A.3(a)の結果より，試験開始時の摩耗がない表面ではηu の値に関わらず，ほぼ同じ
トラクション係数を示すことがわかる．一方，Fig.A.3(b)に着目すると，摩擦距離が長くな
るとトラクション係数がηu に依存して異なる曲線になることがわかる．これは摩擦距離が
増えると表面が荒れることに関係していると考えられる．また，ηu が大きいほどトラクシ
ョン係数は低くなる傾向があることがわかった．これはηu が大きければ油膜厚さも増加
し，接触が緩和されることが原因であると考えられる．Fig.4.16(c)ではηu=0.068，滑り率
150%のとき，トラクション係数が上昇して寿命に至ったが，Fig.4.16(b)では同じηu と滑
り率であってもトラクション係数の増加は見られず，寿命には至らなかった．このことから，
トラクション係数の増加はある程度摩耗が進行し，表面粗さが大きくならないと生じない
ものと推測される． 
 
A.2．発熱の影響 
転がり-滑り試験において，滑り率が 100%以上の領域では寿命に至る際の SD 値が低下
する傾向にあった．一般的に，滑り率が大きな試験条件では発熱量が大きくなるため，しゅ
う動面での局所的な発熱による油の粘度低下が油膜破断を引き起こし，トラクション係数
の増加を引き起こしている可能性がある． 
一方で，発熱量を表わすパラメータとして PV 値が存在する．PV 値は面圧 P と滑り速度
V の積で表され，PV 値が大きいほどしゅう動面の温度は高くなり，焼き付きを引き起こし
やすくなる． 
(a)0m(⓵) (b)17000m(⓶) 
(c)47000m(⓷) 
Fig.A.3 任意の摩擦距離で比較したトラクションカーブ 
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そこで，発熱の影響が顕著に現れ始める滑り速度の値を明らかにするため，追加試験とし
て広範囲に滑り速度を変化させながらトラクション係数を測定する試験を行った．滑り速
度は 0～0.23m/s，トラクション係数は測定時間を 5 分間として平均値を求めた．荷重は
16N，真空度は 10-5Pa 台，トラクション係数の最大値が 0.3 以上で寿命と判定した． 
その結果，横軸を滑り速度として縦軸をトラクション係数の平均値で整理すると Fig.A.4
が得られた． 
 
 
 
Fig.A.4 のうち，赤枠で囲まれている試験が 5 分間のトラクション係数の測定中に寿命に
至った試験である．傾向として，滑り速度が 0.09m/s 以上のときを閾値として寿命に至っ
た．この値はFig.4.12の転がり-滑り試験における滑り率 150%に相当する滑り速度である．
面圧は試験を通してほぼ一定であるため，滑り速度の増加が PV 値の増加を意味する． 
この結果から，滑り速度が一定値を超えてしゅう動面温度が増加すると寿命に至りやす
くなると考えられる．滑り率の高い試験条件では滑り速度も大きくなることから，転がり-
滑り試験において滑り率 SRRが大きい試験(概ね SRR>100%)で短寿命になった原因の一つと
して発熱の影響があると考えられる． 
 
 
 
 
 
Fig.A.4 滑り速度とトラクション係数の関係 
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